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Os requisitos de qualidade sonora estão sendo cada vez mais utilizados no mercado de 
caminhões médios e pesados. Assim, proprietários de veículos sentem-se incomodados pelo ruído 
de engrenamento. O estudo do ruído de engrenamento neste trabalho baseia-se em um par 
engrenado de um motor diesel pesado de aplicação veicular. Como primeiro estudo foi calculado 
o erro de transmissão das engrenagens por meio das deformações dos dentes sob carga que 
conforme a literatura a sua amplitude de pico a pico está diretamente relacionada com o ruído de 
engrenamento. A verificação desta influência foi feita através de medições vibro - acústicas do 
motor em marcha lenta. Os dados calculados do erro de transmissão e dos sinais medidos foram 
confrontados obtendo-se convergência. Uma análise de qualidade sonora, por meio de teste de 

















The requirements of sound quality are increasingly being used in medium and heavy trucks 
market. Then, owners of vehicles fell troubled by whine noise. The study of whine noise in this 
thesis is based in one geared pair of a heavy duty diesel engine for vehicular application. As a 
first approach the transmission error of the gears was calculated by the deformations of the teeth 
under load (compliance), according to literature, the transmission error peak to peak amplitude, 
had directly correlation with the whine noise. The proofing of this influence was performed 
through vibro-acoustics measurements of the engine in low idle. The calculated data of 
transmission error and processed measurements signals were confronted, obtaining convergence. 













Lista De Figuras 
 
1.1.1 - Sistema de distribuição (motor Caterpillar) 
1.2.1 - Folga entre os dentes de um par engrenado 
1.2.2 - Oscilação de rotação de uma engrenagem de um compressor de ar 
1.2.3 - Caminho percorrido pela excitação do engrenamento até o ar 
1.2.4 - Fluxo da excitação até a percepção do ser humano 
1.2.5 - Visualização do impacto da cabeça do dente devido a deflexão 
1.2.6 - Velocidade de escorregamento entre os dentes engrenados 
1.3.1 - Esquema de um par engrenado com erro de transmissão 
1.3.2 - Esquema da definição do erro de transmissão linear 
1.3.3 - Alívios no perfil do dente: (a) alívio de cabeça, (b) alívio de pé e (c) alívio de pé e 
cabeça 
 
1.3.4 - Alívio de cabeça: (a) representando o desvio em relação ao perfil e (b) dente da 
engrenagem 
 
1.3.5 - Erro de transmissão com excentricidade 
1.4.1 - Sistema de distribuição do motor com o par de engrenagens do estudo 
1.4.2 - Engrenagem pré-tensionada do compressor de ar 
1.4.3 - Engrenagem pré-tensionada do compressor de ar desmontada 
1.4.4 - Engrenagem pré-tensionada travada com os dentes alinhados 
1.4.5 - Simulação da engrenagem pré-tensionada montada no motor 
3.2.1   - Dente de engrenagem de dentes retos modelado como uma viga engastada 
3.3.1    - Erro de transmissão medido e calculado por Lee et al. (2007) 
3.3.2    - Erro de transmissão calculado utilizando os dados das engrenagens do trabalho de Lee et 
al. (2007) 
3.4.1.1 - Sinal do torquímetro digital, para a determinação da constante elástica de uma mola 
3.4.2.1 - Erro de transmissão com 8 Nm de torque aplicado 
3.4.2.2 - Erro de transmissão com 24,5 Nm de torque aplicado 
3.4.2.3 - Erro de transmissão com 41 Nm de torque aplicado 
x 
 
3.4.2.4 - Quantidade de redução do erro de transmissão em relação a quantidade de alívio de 
cabeça 
4.1.1 - Bancada para testes de erro de transmissão - NASA 
4.2.1 - Bancada simuladora do sistema de ar do veículo 
4.2.2 - Foto da sala dinamométrica 
4.2.3 - Detalhe do acelerômetro e do microfone instrumentados ao motor 
4.2.4 - Aquisitador de dados LMS Pimento 
4.2.5 - Gráfico de dois ciclos do compressor de ar 
4.3.1 - Gráfico da vibração da tampa frontal na direção X (longitudinal ao motor) 
4.3.2 - Gráfico da vibração da tampa frontal na direção Y (transversal ao motor) 
4.3.3 - Gráfico da vibração da tampa frontal na direção Z (vertical ao motor) 
4.3.4 - Gráfico da pressão sonora da engrenagem NP 
4.3.5 - Gráfico da pressão sonora da engrenagem pré-tensionada montada com uma mola 
4.3.6 - Gráfico da pressão sonora da engrenagem pré-tensionada montada com duas molas 
4.3.7 - Gráfico comparativo 1/3 de oitava do ruído em campo próximo 












Lista De Tabelas 
 
3.3.1 - Parâmetros geométricos das engrenagens estudadas por Lee et al. (2007) 
3.3.2 - Parâmetros de material das engrenagens estudadas por Lee et al. (2007) 
3.4.1.1 - Torques utilizados nos cálculos 
4.2.1 - Sensores e condicionadores utilizados 
4.3.1 – Comparativo das amplitudes de vibração na tampa frontal da 1ª harmônica 
5.4.1 – Resultados de H e suas respectivas probabilidades 
5.4.2 – Resultados da prova U de Mann - Whitney 














Lista de abreviaturas e siglas 
 
Letras Latinas 
f - freqüência do ruído de engrenamento       [Hz] 
Z - número de dentes da engrenagem       [-] 
ne - rotação da engrenagem         [rpm] 
Nh - número inteiro da harmônica        [-] 
ETl - erro de transmissão linear        [mm] 
ETa - erro de transmissão angular        [rad] 
rp - raio de base da engrenagem movida       [mm] 
Na - valor aleatório para escolha da resolução do intervalo de contato   [-] 
Dt - deflexão devido a carga transversal       [mm] 
W - carga normal          [N] 
Li - espessura do segmento do dente        [mm] 
S - braço do momento         [mm] 
Ee - módulo de elasticidade efetivo         [MPa] 
I - momento de inércia do segmento        [mm3] 
Dm - deflexão devido ao momento        [mm] 
Y - coordenada em relação ao eixo Y       [mm] 
X - coordenada em relação ao eixo X       [mm] 
R - razão entre largura da face e espessura no diâmetro primitivo do dente  [-] 
F - largura da face do dente         [mm] 
Hp - espessura do dente no diâmetro primitivo      [mm] 
E - módulo de elasticidade         [Mpa] 
Ds - deflexão devido ao cisalhamento       [mm] 
G - módulo de elasticidade ao cisalhamento (módulo de torção)    [MPa] 
A - área média da seção transversal        [mm²] 
xiii 
 
Db - deflexão total devido a flexão e cisalhamento      [mm] 
Qb - coeficiente de deformação sob carga devido a flexão e cisalhamento   [mm/N] 
Qf - coeficiente de deformação sob carga devido a rigidez do suporte do dente  [mm/N] 
Lf - comprimento efetivo do dente        [mm] 
Hf - espessura efetiva da base        [mm] 
Qh - coeficiente de deformação sob carga devido ao contato    [mm/N] 
Wn - carga normal total         [N] 
Q - coeficiente de deformação sob carga total      [mm/N] 
Et - erro de transmissão         [mm] 
Ep - modificação no perfil do dente combinado      [mm] 
Es - erro de espaçamento combinado        [mm] 
H – estatística de Kruskal-Wallis        [-] 
H0 – hipótese de nulidade         [-] 
H1 – hipótese que refuta H0         [-] 
U – estatística de Mann-Whitney        [-] 
n – número de casos da amostra        [-] 
N – número de casos de todas as amostras       [-] 
k – número de amostras         [-] 
P – soma dos postos das amostras        [-] 
te – número de observações empatadas       [-] 
T – grupo de empate          [-] 









υ - coeficiente de Poisson         [-] 
λ - resolução do intervalo do contato do dente      [rad] 
β - ângulo de pressão          [º] 
θ - posição angular da engrenagem        [rad] 
αe – nível de significância das provas estatísticas      [%] 




j - cada ponto de contato 
i - cada segmento do dente 
M - coordenadas do ponto M 
1 - engrenagem motora 
2 engrenagem movida 
p número da amostra  
 
Sobrescritos 
0 - primeiro par de dentes em contato no engrenamento 
1 - segundo par de entes em contato no engrenamento 
 
Siglas e abreviações 
FFT - Tranformada rápida de Fourier (Fast Fourier Tranformer) 
AFFT - Média da Transformada rápida de Fourier (Avereged Fast Fourier Transformer) 
ET - Erro de transmissão 
ETPP - Erro de transmissão de pico a pico 






1.1 A Engrenagem na indústria.............................................................................................1 
1.2 Ruídos gerados por pares engrenados.............................................................................3 
1.3 Erro de transmissão.........................................................................................................9 
1.4 Engrenagem pré-tensionada..........................................................................................13 
1.5 Objetivos.......................................................................................................................18 
1.6 Organização da dissertação...........................................................................................18 
2 REVISÃO DA LITERATURA...................................................................................................19 
3 CÁLCULO DO ERRO DE TRANSMISSÃO............................................................................22 
3.1 Introdução.....................................................................................................................22 
3.2 O Modelo de Viga Engastada.......................................................................................23 
3.2.1 Cálculos do Coeficiente Total de Deformação do Dente Sob Carga...............25 
3.2.1 Cálculos do erro de transmissão.......................................................................28 
3.3 Validação do método de cálculo...................................................................................29 
3.4 Cálculo do erro de transmissão do par engrenado de um motor diesel........................32 
3.4.1 Parâmetros de entrada......................................................................................32 
3.4.2 Resultados e conclusões...................................................................................34 
4 EXPERIMENTO.........................................................................................................................39 
4.1 Introdução.....................................................................................................................39 
4.2 Materiais e métodos......................................................................................................40 
4.3 Pós processamentos e resultados..................................................................................45 
5 QUALIDADE SONORA............................................................................................................54 
5.1 Introdução.....................................................................................................................54 
5.2 Teste de júri..................................................................................................................55 
xvi 
 
5.3 Coleta dos sinais de áudio.............................................................................................57 
5.4 Avaliação dos jurados e resultados...............................................................................58 















1.1 A engrenagem na indústria 
 
O conhecimento científico tem sido de grande valia para o desenvolvimento tecnológico. 
Estas pesquisas auxiliam muito na compreensão dos fenômenos de um modo geral. As 
tecnologias da informação, bem como as mídias digitais, também contribuem para a maior 
disseminação de todo o conhecimento gerado com as pesquisas.  
As engrenagens quando comparadas a outros componentes, demonstram pouca aplicação 
de novos conceitos. Isto se deve principalmente a alta complexibilidade do projeto e fabricação 
das engrenagens. A maior evolução no projeto de engrenagens tem sido observada na otimização 
do desempenho quanto à resistência e durabilidade destes componentes. Os projetos são 
usualmente avaliados quanto à resistência a ruptura do dente por fadiga a flexão e quanto à 
resistência à fadiga de contato da superfície dos dentes. As empresas que projetam este tipo de 
componente utilizam normalmente programas de computador desenvolvidos internamente, os 
quais utilizam a formulação difundida na literatura técnica específica com fatores ajustados pela 
prática trazida do histórico de desempenho dos projetos a testes realizados. 
Este enfoque de projetos voltado para a durabilidade das engrenagens tem sofrido uma 
transformação em função de novas exigências do mercado e da maior competitividade necessária 
a sobrevivência das empresas nas economias globalizadas. Atualmente o projeto não é somente 
voltado para  a máxima resistência. Parte-se do pressuposto que a engrenagem deve ser isenta de 
falha durante toda a vida útil do produto e se buscam outros diferenciais, tais como ruídos 
gerados por pares engrenados. 
Segundo Houser et. al. (1996) os fatores indicados  como causas desta maior relevância que 
se tem dado  a emissão de ruído nos projetos sonoros são os seguintes: 
- Normas que regulamentam níveis máximos de ruídos gerados para a comercialização do 
produto. No caso de veículos automotores, por exemplo, da mesma forma como regulamentações 
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para o nível de emissão de poluentes, existem também normas limitando o nível de ruído gerado 
como  por exemplo a resolução 272 de 2000 do CONAMA. 
- Desconforto acústico ou qualidade sonora. Mesmo se o nível de ruído não exceder os limites 
legais de emissão, o usuário poderá sofrer um incomodo com um ruído gerado, e isto pode 
apresentar um ponto de diferenciação entre produtos similares. 
- Limites de ruído estabelecidos por contrato de fornecimento. Em um contrato de fornecimento 
de engrenagens, são muitas vezes, estabelecidos entre o cliente e o fabricante de engrenagens 
critérios de aprovação dos lotes de produção baseados em níveis prescritos de ruído. 
Os motores de combustão interna possuem vários sistemas para o seu funcionamento entre 
eles o sistema de sincronismo que é composto pelas válvulas de escape e admissão, balancins, 
eixo de comando, engrenagens, correias e etc... 
Usualmente em motores ciclo diesel este sistema é acionado por engrenagens, devido a sua 
confiabilidade e capacidade de transmissão de torque. Porém, possíveis efeitos indesejáveis que 
podem aparecer durante o engrenamento são os ruídos gerados por pares engrenados e um 
exemplo de um sistema de distribuição pode ser visto na figura 1.1.1. 
 
 




1.2 Ruídos gerados por pares engrenados 
 
Em sistemas com pares engrenados existem dois ruídos principais gerados: o ruído de 
engrenamento também conhecido como whine noise e o ruído de batida de dentes também 
chamado de rattle noise. 
A folga entre os dentes está presente em todos os pares engrenados. Existem pares com 
mais folgas e pares com menos folga, dependendo da aplicação. Essa folga também chamada de 
backlash é um dos fatores que faz com que o ruído de batida de dentes exista. A folga entre os 
dentes pode ser vista na figura 1.2.1. Outras folgas existentes em sistemas com engrenagens, 
como por exemplo, a folga entre eixos e mancais, também contribuem como uma folga para o 
aparecimento do ruído de batida de dentes (GLYNIADAKIS, 2009).  
 
Figura 1.2.1 – Folga entre os dentes de um par engrenado 
 
O outro importante causador do ruído de batida de dentes é a irregularidade no torque ou 
rotação. Durante essa irregularidade, exemplificada na figura 1.2.2, os flancos dos dentes do par 
engrenado se separam e essa separação resulta em um regime de impactos entre os dentes das 
engrenagens. Esses impactos que geram o ruído de batida de dentes, que se assemelha ao ruído de 
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um chocalho. Este fenômeno também pode causar danos a superfície dos dentes 
(GLYNIADAKIS, 2009). 
 
Figura 1.2.2 – Oscilação de rotação de uma engrenagem de um compressor de ar 
 
O ruído de engrenamento, segundo Wink (2002), é provocado por excitações do par 
engrenado quando em movimento. Na maioria dos casos, a excitação é gerada por imperfeições 
no contato entre os dentes do par engrenado. Estas imperfeições no contato das engrenagens 
resultam em forças dinâmicas nos dentes, as quais excitam os corpos das engrenagens. 
Segundo Houser et. al. (1996) o ruído de engrenamento apresenta uma freqüência 
fundamental, suas harmônicas e também comumente bandas laterais. As bandas laterais 
representam o fenômeno de batimento,onde há uma modulação na amplitude do ruído, que pode 
aparecer na freqüência fundamental e em suas harmônicas. A freqüência fundamental possui um 
alto nível de pressão sonora justamente onde o ouvido humano é mais sensível, faixa  






  ,                                             (1) 
 
onde f é a freqüência de engrenamento,  Z é o número de dentes da engrenagem e ne é igual a 
rotação da engrenagem em rpm 




,                    (2) 
onde Nh é um número inteiro que representa o número da harmônica, igual a 1 para o caso da 
freqüência fundamental. 
Somente o ruído proveniente do corpo da engrenagem chegaria ao ouvido humano 
transmitido pelo ar (air borne noise). Dessa forma temos uma contribuição quase nula em se 
tratando de ruído de engrenamento somente do corpo da engrenagem, em outras palavras não é 
possível ouvir o ruído se não existissem outros elementos além das engrenagens. Para o ruído 
chegar até os nossos ouvidos, segundo Wink (2007) e Gerges (2005) o principal caminho é o 
estrutural (structural borne noise).  
A figura 1.2.3 mostra que o ruído gerado pelo dentado é transmitido pelo corpo da 
engrenagem, em seguida para seus eixos e mancais e para a carcaça onde as engrenagens estão 
contidas. Esta caraça atua como um alto-falante irradiando o ruído para fora do sistema atingindo 
o ouvido do usuário.  
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Segundo Wink(2002), as alterações na força devido ao escorregamento entre os dentes se 
devem ao engrenamento em si ser caracterizado pelo rolamento e escorregamento entre as 
superfícies dos dentes em contato. Quando o dente inicia o contato, a sua velocidade relativa 
entre os dentes é máxima e é reduzida à medida que o contato aproxima-se do diâmetro primitivo, 
onde a velocidade se torna nula e só existe rolamento entre os dentes. Deste ponto para frente, a 
velocidade de deslizamento muda de direção e vai aumentando conforme o dente vai deixando 
seu par. Esta transição no sentido da velocidade de deslizamento, que pode ser melhor entendida 
com a figura 1.2.6,  causa uma reversão na direção da força de atrito. se esta força for 
significativa pode excitar a engrenagem e gerar o ruído de engrenamento. 
 
Figura 1.2.6 – Velocidade de escorregamento entre os dentes engrenados 
Segundo Houser  et. al.(1996), as bolhas de ar no óleo lubrificante podem gerar ruído caso 
sejam rapidamente comprimidas pelos dentes da engrenagem durante o engrenamento. Esse 
fenômeno ocorre principalmente em engrenagens funcionando em alta rotação, resultando 
também em ruído de engrenamento por apresentar o ruído na freqüência de engrenamento. 
Durante a compressão do óleo gerada pelos dentes das engrenagens em movimento, também 
pode haver um ruído na freqüência de engrenamento se não houver folgas suficientes para o 






1.3 Erro de transmissão 
 
O erro de transmissão, segundo Smith(2003), é definido como a diferença entre a posição 
ideal da engrenagem em relação a posição real que ela ocupa. O erro de transmissão pode ser 
expresso com unidades angulares ou lineares ao longo da linha de ação conforme as seguintes 
equações respectivamente: 
 
ܧ ௔ܶ ൌ ߠଶ െ
௓మ
௓భ
ߠଵ                      (3) 
 
ܧ ௟ܶ ൌ ݎ௣ሺߠଶ െ
௓మ
௓భ
ߠଵሻ                     (4) 
 
onde θ1 é igual a posição angular da engrenagem motora, θ2 é igual a posição angular da 
engrenagem movida, Z1 é igual ao número de dentes da engrenagem motora, Z2 é igual ao 
número de dentes da engrenagem movida e rp é igual ao raio de base da engrenagem movida. 
O erro de transmissão apresenta frequências que são diretamente relacionadas com as 
freqüências do ruído de engrenamento, logo tem influência diretae na amplitude do ruído de 
engrenamento, e é a principal fonte para a geração do mesmo, (Wink, 2002), (Smith, 2003) e 
(Gerges, 2005).  
Afim de melhor exemplificar o erro de transmissão a figura 1.3.1 apresenta um 
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O erro de transmissão tem diversas causas e as principais segundo Munro (1996)  e Wink 
(2002) são as seguintes: 
- Deflexões do dente quando submetido à carga 
- Perfil do dente 
- Excentricidade das engrenagens 
Os dentes das engrenagens quando são submetidos a carga de trabalho podem sofrer 
deflexões elásticas, mesmo sendo muito rígidos. O quanto o dente flexiona é determinado 
principalmente pelas características de macrogeometria da engrenagem como seu módulo, ângulo 
de pressão, e ângulo de hélice e pela carga transmitida. 
Modificações no perfil do dente, também chamado de microgeometria, afetam de forma 
muito significativa o ruído de engrenamento gerado pelo engrenamento, (WINK, 2007). Ainda 
segundo Wink (2007) as principais modificações de microgeometria são o alívio de pé e cabeça 
do dente ou root relief e tip relief respectivamente para engrenagens de dentes retos.Os alívios 
podem ser vistos nas figura 1.3.3.  
Modificações no perfil do dente podem ocorrer devido a erros no processo de fabricação, 
introduzidas propositalmente ou ainda surgirem devido ao desgaste. Quando estas aparecem 
devido ao processo de fabricação normalmente causam aumento do ruído de engrenamento, 
porém quando adicionadas de forma controlada são de grande valia para a redução do ruído de 





 Figura 1.3.3 – Alívios no perfil do dente: (a) alívio de cabeça, (b) alívio de pé e (c) alívio 
de pé e cabeça 
Outra representação do perfil do dente pode ser visto na figura 1.3.4 onde a mesma também 
exemplifica um alívio de cabeça. A representação do detalhe (a) da figura 1.3.4 é utilizada em 
medições na fabricação de engrenagens, onde são utilizadas  na forma de máscara como critério 
de aprovação para o perfil do dente e de onde se tiram as dimensões do tamanho e da extensão 
dos alívios, expressos normalmente em μm. 
 




Segundo Houser et. al. (1996) a excentricidade entre as engrenagens, também conhecido 
como run out, pode estar entre os seus eixos, mancais ou ainda na própria engrenagem entre o seu 
furo e seu diâmetro externo ou entre a usinagem do dentado com relação ao corpo da 
engrenagem. Quando existe a excentricidade, a mesma é facilmente identificada, O erro de 
transmissão provocado pela excentricidade apresenta uma curva senoidal que dura um período de 
rotação da engrenagem excêntrica. E o ruído de engrenamento será apresentado de forma 
modulada, conforme é possível verificar na Figura1.3.5. 
 
 
Figura 1.3.5 – Erro de transmissão com excentricidade 
 
1.4 Engrenagem pré - tensionada 
 
O engrenamento em estudo faz parte do sistema de distribuição de um motor diesel para 
aplicação em ônibus e caminhões. Trata-se de um motor 4.12TCE produzido pela MWM 
International Motores Diesel com 210cv na rotação de 2200rpm.  
O sistema de distribuição deste motor mostrado na Figura 1.4.1 tem a função acionar o 
eixo de comando de válvulas (1), acionamento de bomba de água (2), acionamento da bomba de 
óleo (3), acionamento da bomba de alta pressão de combustível (4), acionamento do compressor 
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de ar e da bomba do sistema hidráulico (5) e também possui uma engrenagem intermediária (6). 
Todo o sistema de distribuição é acionado pela engrenagem conectada a árvore de manivelas (7). 
O par engrenado de estudo do experimento é o par que contém as engrenagens, do 
comando de válvulas e do compressor de ar.  
 
Figura 1.4.1 – Sistema de distribuição do motor com o par de engrenagens do estudo 
 
O par escolhido se deve ao fato de que em certas aplicações deste motor, o mesmo possui, 
a engrenagem pré tensionada montada no compressor, ou também conhecida como scissor gear, 
que pode ser visualizada na Figura 1.4.2. Segundo Glyniadakis (2009) a engrenagem pré 
tensionada é utilizada com o intuito de reduzir o ruído de batida de dentes proveniente das folgas 
do sistema, principalmente a folga entre os dentes e da alta irregularidade do torque do 
compressor de ar.  
Com a engrenagem pré-tensionada é possível impor outro torque nos dentes das 









consumido pelo compressor de ar, o que ocasionará um maior ruído de engrenamento quando a 
engrenagem pré tensionada for montada no trem de engrenagens devido ao pré torque, 
(GLYNIADAKIS, 2009) e (BRAUER, 2003).  
 
 
Figura 1.4.2 - Engrenagem pré-tensionada do compressor de ar 
 
A engrenagem pré-tensionada mostrada na figura 1.4.2 é composta pela parte fixa (A), que 
é responsável pela transmissão do movimento. A parte móvel (B) é responsável por eliminar o 
ruído de batidas de dentes deixando a engrenagem sem folga com seu par e absorvendo parte da 
irregularidade do movimento (GLYNIADAKIS, 2009). As partes (A) e (B) possuem, cada uma, 
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Figura 1.4.4 - Engrenagem pré-tensionada travada com os dentes alinhados 
 
Quando a mesma é montada no motor, o parafuso é retirado, fazendo com que a parte 
móvel se desloque, até que ela encoste-se à outra face do dente da engrenagem que faz par com a 
engrenagem pré tensionada. A figura 1.4.5 mostra uma simulação de como a engrenagem fica na 
montagem do motor (engrenada ao seu par), após a remoção do parafuso de travamento. 
 





Determinar o valor de pico a pico do erro de transmissão de um par de engrenagens de 
dentes retos com a influência da carga transmitida com o auxílio de um modelo matemático. A 
partir deste modelo, simular resultados de um par engrenado de um motor MWM 4.12TCE 
variando-se a carga transmitida. Realizar testes vibro-acústicos no motor em questão, identificar e 
mensurar o ruído de engrenamento. Com um teste de júri, verificar a percepção do ouvido 
humano submetido ao ruído de engrenamento utilizando o mesmo motor. 
 
1.6 Organização da dissertação 
 
Este trabalho está dividido em sete capítulos. No Capítulo 2, revisão da literatura, são 
evidenciados os trabalhos com temas semelhantes, com seus métodos, objetivos e resultados. No 
Capítulo 3 é apresentada a abordagem matemática utilizada para a realização da simulação 
numérica, mostrando conceitos necessários para a compreensão do assunto, as considerações 
feitas e descartadas nos cálculos e os resultados obtidos dos cálculos, bem como conclusões 
extraídas dos resultados. No Capítulo 4 é apresentado os resultados de experimentos 
vibroacústicos, cujo objetivo era quantificar, através da vibração da tampa frontal e da pressão 
sonora em campo próximo, as diferentes configurações de torque aplicadas ao sistema. No 
Capítulo 5 foi avaliada a percepção humana a estas diferenças segundo o ponto de vista da 
qualidade sonora, especificamente através de teste de júri. O Capítulo 6 apresenta as conclusões 







2 REVISÃO DA LITERATURA 
 
Harianto (1995) estudou os efeitos de erros de manufatura na predição de fatores dinâmicos 
de engrenagens de dente retos. Três fatores foram definidos e estudados: Carga dinâmica, força 
dinâmica no dente e momentos de flexão. Foram usados três softwares para a predição dos 
fatores dinâmicos. Um dos softwares utilizados foi o MATLAB utilizando um modelo com 6 
graus de liberdade e vibração forçada. Outro software foi o Dynamic Transmission Error 
Program (DYTEM), um programa de múltiplos graus de liberdade que nesta aplicação utilizou 
também um modelo de 6 graus de liberdade, e, por último, foi utilizado o Geared Rotor 
Dynamics Program (GRD) que utiliza o método de elementos finitos. Os resultados obtidos pelos 
três programas foram comparados com resultados experimentais fornecidos pela NASA 
(National Aeronautics and Space Administration). Os resultados dos três softwares apresentaram 
resultados satisfatórios. 
Wink (2002) desenvolveu um método do cálculo do erro de transmissão estático de 
engrenagens helicoidais submetidas à carga. Empregou-se para tal, a análise do contato e a 
determinação da distribuição de carga entre os dentes. Na análise do contato foram considerados 
diversos fatores como o contato fora do plano de ação, modificações no projeto, erros de 
fabricação e deflexões dos dentes sob carga, que foram calculadas através do método dos 
coeficientes de influência. Além disto, foi desenvolvido um método iterativo com aplicação 
gradual de carga para determinação da distribuição de carga entre vários dentes em contato. O 
procedimento proposto por Wink foi implementado em forma de programa computacional  e 
foram calculados exemplos numéricos. Os resultados obtidos foram analisados e comparados 
com resultados obtidos através de um software de reconhecida confiança. As diferenças 
encontradas foram investigadas e justificadas. 
Wright (2001) utilizou o Thin Slice Method ou método das fatias finas, que consiste em 
gerar computacionalmente cortes no dente ao longo da largura do mesmo e simular as interações 
entre as fatias e consequentemente os esforços nos dentes e o erro de transmissão estático. Os 
resultados foram satisfatórios quando comparados a técnicas de medição do erro de transmissão. 
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De Andrade (2007) desenvolveu uma medida psicométrica com base na técnica do 
diferencial semântico para a avaliação de propriedades acústicas no interior de aeronaves. Para o 
processo de construção dessa medida foram  utilizados dois estudos: o primeiro da semântica dos 
descritores para som e vibração e um segundo, de construção da medida para a avaliação de sons 
no interior de aeronaves. O primeiro estudo resultou em uma lista de avaliadores aptos a 
caracterização de fenômenos acústicos no interior de aeronaves . O segundo estudo obteve como 
produto uma escala de diferencial semântico composto por quatro fatores que, após  
procedimentos estatísticos como o coeficiente de confiabilidade Alfa de Cronbach e análise de 
variância multivariada  (MANOVA), apresentou parâmetros de validade satisfatórios. A partir do 
conjunto de análises foi proposto, ao final da pesquisam, um modelo bi-dimensional da avaliação 
do evento acústico no interior de aeronaves. A primeira dimensão constituiu-se pelos fatores 
intercorrelacionados; Avaliação; Adequação e Intensidade, relacionada a aspectos da natureza 
afetiva avaliativa do objeto, e a segunda dimensão pelos fatores Estabilidade e Adequação, ligada 
a aspectos técnicos avaliativos do fenômeno acústico no interior de aeronaves.  
Brauer (2007) estudou a influencia do uso de uma engrenagem pré tensionada no erro de 
transmissão e no atrito. Ele o fez com o auxilio de modelos de elementos finitos, onde foi 
estudada uma engrenagem de dentes retos com um modelo bi-dimensional e uma engrenagem 
cônica em um modelo tri-dimensional. Nos dois modelos foi constatado que o pré-torque imposto 
pela mola aumenta significativamente o erro de transmissão. Também com o uso da engrenagem 
pré-tensionada no modelo, que estuda a engrenagem cônica, foram encontradas oscilações axiais 
na engrenagem devido ao aumento do atrito. 
 Tavakoli e Houser (1984) desenvolveram um procedimento para  cálculo matemático do 
erro de transmissão e da distribuição de carga para engrenagens de dentes retos. Além do cálculo, 
foi utilizado também um algoritmo de otimização dos parâmetros de torque e microgeometria 
atingido-se o menor erro de transmissão possível e consequentemente, uma engrenagem mais 
silenciosa no que diz respeito ao ruído de engrenamento. Foi utilizado um modelo em que se 
computam os coeficientes de deformação sob carga com base nos parâmetros geométricos, de 
material e torque entre o par engrenado. Com esses coeficientes é calculado o erro e transmissão. 
Para a otimização foi utilizado o algoritmo conhecido como Complex Method Box que, baseado 
em uma meta e restrições, procura as melhores condições de microgeometria e de torque para que 
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seja atingido o menor erro de transmissão possível. Os resultados foram considerados importantes 
para os autores, pois conseguiram determinar parâmetros ótimos para engrenagens mais 
silenciosas. 
Barbieri et. al.(2008) estudou o erro de transmissão dinâmico e estático por meio de 
modelos de elementos finitos a fim de aperfeiçoar o ruído de engrenamento de pares engrenados 
com o auxílo de modificações na microgeometria.  O modelo considera as duas engrenagens 
como discos rígidos acoplados pela linha de ação das engrenagens,  que tem rigidez variável e um 
amortecimento constante. A otimização foi feita por dois valores diferentes: o erro de transmissão 
de pico a pico e a somatória das 3 primeiras harmônicas do erro de transmissão. Para cada uma 
das otimizações foram utilizados 3 torques diferentes. A eficiência foi constatada com medições 
que mostraram a redução do ruído de engrenamento. 
Li (2005), tratou o ruído de engrenamento não da forma mais comum, com a redução do 
erro de transmissão, mas sim com um controlador ativo de ruído. Para isso, primeiramente com 
um modelo resolvido por meio de elementos finitos chegou às harmônicas do erro de transmissão 
que escolheu para seu estudo. Avaliou 4 diferentes tipos de atuadores e, por motivos físicos, 
escolheu o atuador com um eixo transversal ao eixo da engrenagem. Obteve resultados 
experimentais com redução de até 14db na aceleração controlando várias harmônicas. 
 Takeuchi e Togai (2004) estudaram o ruído de engrenamento por meio da predição do 
erro de transmissão em caixas de mudanças de marchas. Eles utilizaram um powertrain virtual 
com o auxilio de dois softwares, um software desenvolvido pela própria Mitsubishi para prever 
ruídos de engrenamento por meio do erro de transmissão e outro software comercial para o 
mesmo fim. Na análise foram consideradas as rigidezes dos eixos e mancais da caixa de 
engrenagens. Além do erro de transmissão, as deformações dos eixos e mancais também foram 
analisadas. Em uma das caixas utilizadas para as simulações foram feitas medições objetivas, 
onde eles obtiveram dados convergentes do ruído de engrenamento, o que lhes permitiu a 









 Na fase de projeto é de grande valia, se for possível, ter alguma idéia do comportamento 
de um engrenamento antes do mesmo existir, para tal, pode se fazer o uso de modelos 
matemáticos que antes de se obter peças em mãos é possível prever se algo funcionará de 
maneira indevida. Se for possível ainda a utilização de dados experimentais, mais representativo 
ficarão os resultados do modelo matemático. 
 Apesar de todas as incertezas, precisões da manufatura, desalinhamentos e deflexões, Um 
modelo não tem necessariamente de ser extremamente preciso, mas deve ser capaz de dar uma 
rápida avaliação comparativa das diferentes concepções com dados reais. 
 Existem diversos programas baseados no método dos elementos finitos capazes de 
modelar a malha de contato de um par engrenado. Porém estes são muito complexos de serem 
programados e eles facilmente chegam a tratar mais de 10000 pontos em um modelo realístico e 
mais de 1000 condições de contorno para definir o perfil de um dente. Os cálculos são extensos e 
requerem um grande tempo para definir todas as condições de contorno bem como para o 
processamento. Este nível de esforço é justificado apenas para engrenagens de altíssimo 
desempenho. Neste trabalho, foi utilizado um modelo matemático gentilmente fornecido pela 








3.2 O Modelo de viga engastada 
 
O modelo utilizado neste trabalho destina-se à análise do erro de transmissão de 
engrenagens de dentes retos considerando o movimento uniforme e constante, onde 
consequentemente, os efeitos dinâmicos da força transmitida serão desconsiderados (rotação e 
torque constantes). Nos cálculos também são omitidos os deslocamentos dos eixos e mancais das 
engrenagens e o chamado run out que é ocasionado pelas excentricidades geradas pela construção 
da engrenagem, seus eixos e mancais já explicadas no Capítulo 1.2.  
O intervalo teórico de contato de um dente de uma engrenagem cilíndrica de dentes retos é 
determinado utilizando-se os ângulos de aproximação e afastamento do engrenamento dos dentes. 
Este intervalo será divido em ângulos para determinar a resolução na qual o erro de transmissão 
calculado será mostrado. A resolução em ângulo segue a seguinte equação: 
ߣ ൌ ଶగ
௓ேೌ
 ,                                                         (5) 
onde λ é igual a menor divisão em radianos do intervalo de contato do dente , Z é igual ao número 
de dentes da engrenagem movida e Na é o valor que controla a resolução do erro de transmissão. 
O valor de Na utilizado para os cálculos foi de 15 que garante uma resolução de  0,75º 
resolução esta suficiente para compreensão dos gráficos do erro de transmissão calculado. 
O método utilizado para o cálculo do erro de transmissão é baseado no deslocamento dos 
dentes submetidos à carga, já que este, como já citado no primeiro capítulo, é uma das principais 
fontes de geração do erro de transmissão. O deslocamento é calculado para cada ponto (com 
intervalo de 0,75º) que teoricamente entra em contato durante um ciclo do engrenamento e é 
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O intervalo de contato é dividido em uma sequência de elementos transversais de secção 
retangular. Cada secção é denotada com um índice i e para cada segmento, a altura, a área 
transversal e o momento de inércia são tidos como a média destes valores entre as duas faces do 
dente da engrenagem. A deflexão total de um dente é obtida pela superposição das contribuições 
de cada segmento. Cada segmento é considerado, como sendo uma viga engastada com sua face 
esquerda fixa e o restante do dente adjacente à face direita como uma saliência rígida. A carga 
aplicada é resolvida em um sistema equivalente de forças e acoplamentos posicionados à face 
direita do segmento. 
 
3.2.1 Cálculos do coeficiente total de deformação do dente sob carga 
 
A deflexão total do dente devido à flexão no ponto de aplicação da carga, segundo Tavakoli 
e Houser (1984) é calculada conforme as equações abaixo, onde a primeira é deflexão 














ଶ ൅ 2ܮ௜ ௜ܵ௝),                         (7) 
 
onde Li é igual a largura do segmento, βj é igual ao ângulo de pressão no ponto de contato, Wj é 
igual a carga normal no ponto de contato, ܫ ҧ௜ é igual ao momento de inércia de um segmento, Yj é 
igual a coordenada em Y do ponto de contato, Sij é igual ao braço do momento no ponto de 
contato e ܧ௘ é o módulo de Young efetivo que  Ele depende se o dente é considerado como largo 
ou estreito, e um dente é considerado largo se (TAVAKOLI e HOUSER, 1984): 





൐ 5,                  (8) 
 
onde F é igual a largura da face do dente e ܪ௣ é igual a espessura do dente no diâmetro primitivo. 
No caso das engrenagens em questão o dente é considerado estreito, então o módulo de 
Young efetivo é igual ao módulo de Young do material da engrenagem. 
A deformação por cisalhamento em um dente é causada somente pela componente 
transversal da carga total aplicada. Este tipo de deformação desloca o eixo de simetria do dente 





 ,                (9) 
 
onde G é igual ao módulo de elasticidade de cisalhamento e ܣҧ௜é igual á área média da seção 
transversal de um segmento. 
Uma vez definidas as deflexões devido à flexão e cisalhamento, a deformação total do 
dente no ponto de aplicação da carga e na direção normal ao perfil do dente é calculada com a 
equação: 
  
ܦ௕௝ ൌ ∑ ሺ௜ ܦ௧௜ ൅ ܦ௠௜ ൅ ܦ௦௜ሻcos ሺߚ௝ሻ ,                      (10) 
 
O coeficiente da deformação sob carga do dente devido à flexão e cisalhamento, 





 ,                (11) 
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Quando os deslocamentos do dente são calculados usando a teoria de viga engastada, é 
assumido que o dente é rigidamente fixado na sua base. Entretanto,  devido a geometria do raio 
do pé do dente e a flexibilidade do material do corpo da engrenagem no diâmetro da raiz, são 
contribuídas deformações adicionais pela ação do dente, como um elemento rígido, transladar  ao 
longo de sua fundação (diâmetro da raiz). De acordo com Tavakoli e Houser (1984), para o caso 
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onde υ é igual ao coeficiente de Poisson e os valores de Lf e Hf são definidos de acordo com as 
seguintes equações: 
 
ܮ௙ ൌ ௝ܺ െ ܺெ െ ௝ܻݐܽ݊൫ߚ௝൯ ,             (13) 
 
ܪ௙ ൌ  2 ெܻ ,                 (14) 
 
onde XM e YM são as coordenadas do ponto M que identificam o início da base efetiva do dente. 
Para um dente de engrenagem a deflexão devido ao contato pode ser aproximada pela 










onde Wn é a carga normal total aplicada no dente e E12e é o módulo de Young efetivo combinado 





,                 (16) 
 
onde os índice 1 e 2 indicam as duas engrenagens (motora e movida) e o Módulo de Young 
efetivo, como sendo o módulo de Young do próprio material das respectivas engrenagens. 
Finalmente a deformação sob carga do dente para cada ponto de contato (j) é dado pela 
equação: 
                                              ܳ௝ ൌ ܳ௕௝ ൅ ܳ௙௝ ൅ ܳ௛                                (17) 
 
3.2.2 Cálculos do erro de transmissão 
 
A carga total transmitida é dividida por um dos simultâneos pares de dentes em contato que 
é determinada por dois fatores: 
1- Deformação sob carga combinada de um par de dentes engrenados 
2- Erros de manufatura (erro no espaçamento entre dentes, no perfil do dente e 
excentricidade dos dentes em relação ao centro do eixo da engrenagem) 
Dentre os erros no dente podem haver também modificações no perfil propositais como 
mencionadas no Capítulo 1. 
A carga é assumida como uniformemente distribuída ao longo da face do dente, e para 
cargas distribuídas de forma não uniforme, a teoria da viga não é mais suficiente e a teoria da 




As três equações abaixo são resolvidas simultaneamente para determinar o erro de 
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ଵ ൌ ௡ܹ ,                (20) 
Nas equações (18), (19) e (20) acima, o subscrito j identifica o ponto de cálculo no perfil do 
dente e os sobrescritos 0 e 1 identificam, o primeiro e o segundo par de dentes em contato, 
respectivamente, considerando o sentido de giro da engrenagem movida. 
Et é igual ao erro de transmissão, Ep é igual a modificação no perfil combinado entre os 
pares de dentes em contato e Es é igual ao erro combinado de espaçamento entre os pares de 
dentes 0 e 1 
Um conjunto similar de equações pode ser determinado para um grau de recobrimento 
maior que pode visto em detalhes no trabalho de Tavaloki e Houser (1984). 
 
3.3 Validação do método  
 
Comparar os resultados obtidos por um método de cálculo já testado e consolidado, contra 
outro pode ser uma maneira confiável de assumir a representatividade de valores obtidos 
numericamente, (WINK, 2007). 
Para tal utilizou-se o trabalho de Lee et al. (2007), que contém os dados de entrada 
necessários e os resultados não só de calculo do erro de transmissão como também de medição do 
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mesmo. A Figura 3.3.1 mostra o erro de transmissão medido e calculado ao longo da rotação da 
engrenagem. 
 
Figura 3.3.1 – Erro de transmissão medido e calculado por Lee et al. (2007) 
 
O erro de transmissão de pico a pico medido e calculado por Lee et al. (2007) foi de 
aproximadamente 0,55º. Como o sistema utilizado possuía condições de contorno simples (sem 
folga, excentricidades e torque constante) foi possível utilizar os dados para o cálculo do erro de 
transmissão neste trabalho.  
Os dados geométricos e de torque retirados do trabalho de Lee et al. (2007) podem ser 








Tabela 3.3.1 – Parâmetros geométricos das engrenagens estudadas por Lee et al. (2007) 
Parâmetro Motora Movida 
N° de dentes 24 12 
Modulo 10mm 
Ângulo de pressão 20º 
Distância entre centros 184 mm 
Alívio de cabeça 0.5mm 0,5mm 
Torque 0,5 Nm 
Largura da face do dente 15mm 
 
Os dados de material foram obtidos do livro de Strokes (1992) por não serem mostrados no 
trabalho e são apresentados na tabela 3.3.2: 
 
Tabela 3.3.2 – Parâmetros de material das engrenagens estudadas por Lee et al. (2007) 
Parâmetro Valor (GPa) 
Modulo de Elasticidade (E) 2,8 
Modulo de Cisalhamento (G) 0,234 
Coeficiente de Poisson 0,35 
 
Aplicando-se os dados acima no programa de cálculo do erro de transmissão pelo modelo 




Figura 3.3.2 – Erro de transmissão calculado utilizando os dados das engrenagens do trabalho de 
Lee et al. (2007) 
Foi encontrado um erro de transmissão de 0,52º, a diferença encontrada entre os resultados 
(0.03º) pode ser justificada quanto aos dados de material já que os mesmos não são descritos no 
trabalho de Lee et al. (2007) e foram utilizados então dados retirados de outra fonte para o 
material. 
 
3.4 Cálculo do erro de transmissão para o par engrenado do motor diesel  
 
3.4.1 Parâmetros de entrada 
 
Os dados geométricos e de material das engrenagens, por razão de confidencialidade serão 
omitidos neste trabalho. Os mesmos foram obtidos dos desenhos das engrenagens e de valores 
normalizados retirados de Strokes(1992).  
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O torque aplicado foi variado nos diferentes resultados, por ser um fator mais simples de 
ser alterado nos experimentos com a utilização de uma engrenagem pré-tensionada, já que o 
efeito é o mesmo do aumento do torque (BRAUER, 2003) 
Os torques utilizados nos cálculos foram três, definidos de acordo com os dados do torque 
do compressor quando trabalhando com a pressão mínima e pela quantidade de molas utilizadas 
na engrenagem. O torque do compressor quando operando com a pressão mínima foi cedido pelo 
fornecedor do componente. A utilização de uma engrenagem pré-tensionada aumenta o ruído de 
engrenamento devido ao torque imposto pelas molas da engrenagem e, com uma contribuição 
menor, o fato de os dois flancos de um dente estarem em contato simultaneamente (BRAUER, 
2003). O fato dos dois flancos estarem em contato foi desconsiderado nos cálculos. 
O pré-torque da mola foi determinado com um experimento, utilizando-se um torquimetro 
digital, e a própria engrenagem montada fixada em uma morsa. O experimento consistia em 
determinar a constante elástica da mola por unidades de ângulo e, depois, mensurar quantos graus 
eram aplicados de pré-deslocamento para a montagem da engrenagem no sistema de distribuição. 
O valor obtido para a constante elástica de uma mola foi de 5,5 Nm/º, retirada do gráfico 
mostrada na figura 3.4.1.1. O pré deslocamento aplicado na montagem da engrenagem em graus 
é igual a 3º, o que nos levará a um pré torque de 16.5Nm utilizando uma das molas e 33Nm 




Figura 3.4.1.1 – Sinal do torquimetro digital, para a determinação da constante elástica de uma 
mola 
Com os dados cedidos pelo fornecedor do compressor de ar e o pré-torque calculado 
demandado pela engrenagem pré-tensionada, os torques utilizados nos cálculos são mostrados na 
tabela 3.4.1.1 
Tabela 3.4.1.1 – Torques utilizados nos cálculos. 
Configuração / Condição Torque em Nm 
Torque em vazio 8 
Torque em vazio + Torque da engrenagem com uma mola 24,5 








3.4.2 Resultados e conclusões 
 
Os erros de transmissão tanto o calculado como o medido são analisado pelo seu valor de 
pico a pico no domínio do tempo ou pela posição angular da engrenagem, ou ainda pelo número 
de pontos discretizados ao longo do contato entre os dentes. Neste capítulo, os dados são 
apresentados em relação ao tempo.  
Outra forma de análise do erro de transmissão é identificando quais harmônicas têm maior 
influência, em outras palavras, quais harmônicas serão mais percebidas como ruído de 
engrenamento, para tal fim aplica-se uma FFT no sinal do erro e transmissão. 
 
 
Figura 3.4.2.1 – Erro de transmissão com 8 Nm de torque aplicado 
A figura 3.4.2.1 mostra o sinal do erro de transmissão gerado utilizando-se um torque de    




Figura 3.4.2.2 – Erro de transmissão com 24,5 Nm de torque aplicado 
A figura 3.4.2.2 mostra o sinal do erro de transmissão gerado utilizando-se um torque de 






Figura 3.4.2.3 – Erro de transmissão com 41 Nm de torque aplicado 
A figura 3.4.2.3 mostra o sinal do erro de transmissão gerado utilizando-se um torque de 41 
Nm, equivalente a engrenagem pré-tensionada montada com duas molas, onde é possível 
observar um erro de transmissão de pico a pico de aproximadamente 37μm. 
Segundo Meuleman et al.(2007) oscilação do erro de transmissão, vista no gráfico, se deve 
ao fato da variação da rigidez e torque ao longo da linha de contato do par engrenado.  
Existe a possibilidade de ser verificada ainda com cálculos, a influência do alívio de 
cabeça. Conforme visto anteriormente neste trabalho, uma modificação no perfil do dente bem 
aplicada pode ocasionar uma redução considerável na amplitude do erro de transmissão. Portanto 
para o par engrenado em estudo serão calculados alguns valores de alívio da cabeça na 
engrenagem movida com um comprimento fixo do alívio (12% do intervalo de contato) como 
objetivo secundário. Os resultados são apresentados na figura 3.4.2.4 com a quantidade de 
redução do erro de transmissão para o torque de 41Nm. Foi utilizado este torque devido à 





Figura 3.4.2.4 – Quantidade de redução do erro de transmissão em relação a quantidade de alívio 
de cabeça 
É possível notar na Figura 3.4.2.4 que existe um valor de alívio de cabeça, no caso de 8μm 
onde há a maior redução do valor do ETPP (aproximadamente 10μm). A engrenagem em questão 
possui um alívio de cabeça, porém tal valor será omitido por razões também de 
confidencialidade. 
Este tipo de comportamento foi verificado em trabalhos em que foram estudadas com mais 
profundidade as modificações no perfil do dente como, por exemplo, o trabalho de Tavaloki e 





































 Segundo Smith (2003), existem maneiras confiáveis e precisas de medir-se o erro de 
transmissão estático com o sistema quase ideal em funcionamento, com a caixa de engrenagens 
funcionando com engrenagens e mancais não muito desgastados e com folgas mínimas. 
Segundo Davoli, et al. (2007) a medição direta do erro de transmissão é complexa, não 
somente devido a influência de diversos fatores como causadores do erro de transmissão, mas 
também por quase sempre os valores serem muito pequenos. Por esta razão se faz necessários 
instrumentos muito precisos de medição e também uma bancada de testes que permita isolar o ET 
de todos ou outros fenômenos do engrenamento. O exemplo de uma bancada pode ser vista na 
figura 4.1.1. Por tais motivos as medições experimentais mostradas a seguir não se basearão no 
ET, mas sim em sua resposta, o ruído de engrenamento, que é a principal resposta do ET.  
 





4.2 Materiais e métodos 
 
 Normalmente, nos testes feitos com motores em dinamômetro, o compressor de ar 
funciona em vazio, em outras palavras sem exercer sua função de comprimir o ar e armazená-lo 
dentro de um reservatório. A exceção feita em testes específicos de durabilidade do mesmo ou do 
trem de engrenagens. Como o intuito do teste é medir o ruído e a vibração do engrenamento que 
contém a engrenagem do compressor de ar, foi utilizada uma bancada para simular o sistema de 
ar do veículo onde o ar é bombeado pelo compressor, armazenado em um cilindro para depois de 
um determinado tempo ser esvaziado quando a pressão limite é alcançada, aproximadamente 
10bar. 
Esta bancada que pode ser vista na figura 4.2.1 foi construída a princípio para testes de 
durabilidade.   
 
Figura 4.2.1 - Bancada simuladora do sistema de ar do veículo 
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As medições foram realizadas em uma sala dinamométrica mostrada na figura 4.2.2 do 
centro de pesquisas da MWM International, que contém um dinamômetro e todas as 
instrumentações necessárias de pressões, temperaturas, rotações, vazões para acompanhar o 
funcionamento do motor, além de um sistema de insufladores e exaustores para climatização da 
sala. A bancada para simular o sistema de ar do veículo também foi colocada dentro da sala com 
o sistema de descarga posicionado do lado de fora. 
 
 
Figura 4.2.2 - Foto da sala dinamométrica 
O motor foi instrumentado a fim de identificar e quantificar o ruído de engrenamento 
gerado pelo par engrenado em estudo. 
Esta instrumentação conforme mostra a figura 4.2.3, consistia em um acelerômetro triaxial 
montado na tampa da caixa de engrenagens e um microfone posicionado a 3cm da tampa (campo 
próximo) O acelerômetro foi posicionado de modo a se conseguir a melhor resposta de vibração 
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proveniente das engrenagens. Medições de pressão sonora tem suas amplitudes alteradas devido a 
distância da fonte para o microfone e ao ruído de fundo. O ruído de fundo foi controlado durante 
a medição desligando-se os motores que estavam funcionando nas bancadas de dinamômetro 
adjacentes à sala utilizada para os ensaios. Mesmo assim, devido a outros ruídos existentes, o 
microfone foi posicionado em campo próximo.Um transdutor de pressão piezo-elétrico foi 
utilizado para monitorar a pressão do compressor de ar, e um pick up magnético foi utilizado para 

















Tabela 4.2.1 – Sensores e condicionadores utilizados 








 O equipamento de aquisição de dados e o software utilizados para a aquisição e pós 
processamento dos dados foi o LMS Pimento da figura 4.2.4 que neste caso, possui 8 canais 
analógicos todos com filtro anti-aliasing analógico, e com taxa máxima de aquisição de 50000Hz 
e um canal de contagem de pulsos. 
 
Figura 4.2.4  - Aquistador de dados LMS Pimento 
A condição do motor na qual as medições foram realizadas foi em marcha lenta (790rpm). 
Onde de projeto, rotação nominal de marcha lenta é de 750rpm podendo variar ±50rpm nesta 
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aplicação. O eixo cardã que liga o motor ao dinamômetro foi desacoplado, a fim de minimizar as 
vibrações e ruídos provenientes do mesmo, já que o eixo cardã possui um entalhado e a 
irregularidade do motor em marcha lenta ser alta. 
As medições foram feitas durante alguns ciclos de funcionamento do compressor de ar. O 
início e o fim do ciclo são determinados pela descarga do ar do reservatório. Estes ciclos podem 
ser vizualizados na figura 4.2.5. 
 
Figura 4.2.5 – Gráfico de dois ciclos do compressor de ar 
 
Com a figura 4.2.5 é possível perceber as fases de funcionamento do compressor de ar, em 
sua condição de carga mínima onde a pressão se mantém praticamente constante com 
aproximadamente 2 bar e a fase de carregamento onde o pressostato é fechado automaticamente 
pelo sistema e a pressão no reservatório começa a subir, até atingir uma pressão pouco acima de 
11 bar onde o pressostato abre e libera o ar do reservatório. 
Para identificar o ruído de engrenamento pelos sinais do acelerômetro e do microfone é 
necessário conhecer a freqüência fundamental do mesmo, que é identificada utilizando a equação 
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(1) com os valores de 790rpm e 36 dentes (engrenagem da árvore de manivelas) ou 888rpm e 32 
dentes (engrenagem do compressor de ar), ou seja, todo o trem de baixo possui a mesma 
freqüência de engrenamento, que é composto pela árvore de manivelas, engrenagem do comando, 
engrenagem intermediária e engrenagem do compressor.  O ruído de engrenamento do par em 
estudo aparecerá com uma freqüência de 474Hz, e terá suas harmônicas múltiplas de números 
inteiros, se quisermos analisar até a 10ª harmônica (4740Hz) teríamos que usar pelo menos uma 
freqüência de amostragem de duas vezes maior que a freqüência de interesse, no caso, 9480Hz. 
Como o equipamento de aquisição possui taxas pré definidas a primeira taxa de amostragem 
acima do mínimo requerido foi utilizada, sendo ela a taxa de 12500Hz.  
Foram medidas 3 configurações diferentes de montagem conforme abaixo: 
- Engrenagem NP (sem molas e sem engrenagem menor) 
- Engrenagem pré tensionada com uma mola montada 
- Engrenagem pré tensionada com duas molas montadas 
  
4.3 Pós processamento e Resultados 
 
Para verificar se existe um aumento na vibração da tampa frontal entre as três 
configurações foi aplicada uma AFFT em um trecho de 5 segundos durante a fase de operação 
em que o compressor funciona com a mínima pressão, no caso, 2 bar.   
Os gráficos das AFFTs são as FFTs médias, de um determinado período de tempo, onde os 
parâmetros de processamento (janelamento e número de linhas) são respectivamente Hanning e 
4096 linhas. Neste caso, temos uma resolução em freqüência de 3,05Hz. Os valores de amplitude 
dos gráficos estão em RMS. Os gráficos de aceleração na tampa serão mostrados até a freqüência 





Figura 4.3.1 – Gráfico da vibração da tampa frontal na direção X (longitudinal ao motor) 
 
Da figura 4.3.1, é possível identificar a harmônica fundamental do ruído de engrenamento a 
473Hz, a primeira  harmônica do ruído de engrenamento. È possível verificar também que a 
473Hz existe uma diferença na amplitude de vibração, aumentando conforme temos mais torque 
devido a utilização da engrenagem pré tensionada com duas configurações de molas. Nas outras 
duas harmônicas (946Hz e 1419Hz) possíveis de serem identificadas na figura, torna-se mais 
difícil constatar-se o aumento de vibração, devido a vibrações provenientes de outras fontes como 





Figura 4.3.2 – Gráfico da vibração da tampa frontal na direção Y (transversal ao motor) 
Na figura 4.3.2, assim como na figura anterior, é possível verificar o aumento da vibração 
na tampa na primeira harmônica do ruído de engrenamento, conforme se aumenta o torque e 








Figura 4.3.3 – Gráfico da vibração da tampa frontal na direção Z (vertical ao motor) 
Na Figura 4.3.3, assim como nas duas anteriores, temos um aumento de vibração na 
primeira harmônica do ruído de engrenamento. A segunda harmônica, no sinal de vibração na 
direção Z, fica mais difícil de ser identificada assim como a terceira harmônica. Nas figuras 4.3.1, 
4.3.2 e 4.3.3 é possível também, identificar bandas laterais ao lado das harmônicas do ruído de 
engrenamento, que representam o fenômeno de batimento. 
Para melhor visualização das diferenças de amplitudes, a Tabela 4.3.1 foi construída onde é 
possível notar além dos valores de amplitude propriamente ditos, o mesmo verificado nas figuras 
dos gráficos das vibrações, quanto mais torque, mais vibração na tampa na primeira harmônica 




Tabela 4.3.1 – Comparativo das amplitudes de vibração na tampa frontal da 1ª harmônica 
Direção Engr. NP Engr. com UMA mola Engr. com DUAS molas 
X 0,8 m/s² 2,2 m/s² 2,9 m/s² 
Y 0,6 m/s² 1,6 m/s² 2,3 m/s² 
Z 1 m/s² 1,4 m/s² 2 m/s² 
 
Da tabela 4.3.1 é possível verificar que com o aumento do torque gerado pela configuração 
de molas na engrenagem temos um aumento na vibração na primeira harmônica do ruído de 
engrenamento.  
Para um dos processamentos de sinais aplicados ao sinal do microfone foi feita uma FFT 
com classificação pelo tempo e resolução de 0,05s. O janelamento utilizado foi o Hanning e o 
número de linhas foi de 4096. O sinal processado será mostrado em um map color. As amplitudes 













Figura 4.3.6 – Gráfico da pressão sonora da engrenagem pré-tensionada montada com duas mola 
Analisando as figuras 4.3.4, 4.3.5 e 4.3.6 juntamente, pode-se identificar o ruído de 
engrenamento nas montagens com engrenagem pré-tensionda seja com uma ou duas molas, 
porém é possível verificar também um aumento da pressão sonora na freqüência da primeira 
harmônica do ruído de engrenamento (473Hz). 
Foi feita uma analise em 1/3 de oitava com o intuito de comparar as amplitudes do ruído de 
engrenamento principalmente na banda de 500Hz onde já foi identificada a freqüência do ruído 
de engrenamento e as diferenças entre as três configurações. Assim como nos outros gráficos de 
pressão sonora, o da figura 4.3.7 também foi ponderado conforme a curva A. Os valores de 





Figura 4.3.7 – Gráfico comparativo 1/3 de oitava do ruído em campo próximo. 
Na banda de 500Hz  do gráfico da Figura 4.3.7, é possível constatar a maior amplitude do 
ruído de engrenamento ocasionado pelo aumento de torque apresentando também coerência com 
os dados de vibração na tampa frontal que mostram uma maior pressão sonora quando utilizada a 
engrenagem pré-tensionada com duas molas, um valor intermediário com a mesma montada 
apenas com um mola, e o menor valor com a engrenagem NP. Afim de verificar a percepção do 
ouvido humano quanto às diferenças encontradas, um teste de júri foi realizado que será descrito 
no próximo capítulo.  
O aumento na pressão sonora e na aceleração da tampa frontal do motor com a utilização da 
engrenagem pré tensionada com uma e duas molas, foi verificado também por meio do erro de 









Tão importante quanto à discretização do sistema, quer seja por equações e simulações ou 
por experimentos, é entender seu efeito para o consumidor. 
A qualidade sonora pode fornecer informações úteis sobre a percepção do consumidor 
quando exposto a um ruído. 
Segundo Gerges(2005), podemos definir qualidade sonora como o indivíduo avalia e 
interage com o produto através da percepção humana. Em outras palavras como o sujeito percebe 
e responde sensorialmente quando exposto a um som. 
As percepções e expectativas que os consumidores têm sobre um produto estão fortemente 
relacionadas com as características deste produto. Então a redução do nível de ruído nem sempre 
melhora sua qualidade sonora. 
Desta maneira, fica a critério do engenheiro optar entre tornar um produto tão silencioso 
quanto possível (e torcer para que os consumidores realmente queiram um produto mais 
silencioso) ou, então, explorar as características sonoras e utilizá-las como um diferencial. 
Embasar o engenheiro para a tomada de decisão é um dos papeis da psicoacústica. 
Então o ensaio com júri é um passo inevitável e necessário quando pensamos em qualidade 
sonora. 
Tal ensaio exige uma série de preparativos e condições especiais, que tem como objetivo 








5.2 Teste de Juri 
 
A gravação e reprodução binaural constitui a base tecnológica da análise da qualidade 
sonora, permitindo uma gravação autêntica de situações sonoras e permitindo uma reprodução 
destas situações para o teste de juri. 
Assim, o conceito de gravação e reprodução binaural levou à criação da 1ª cabeça artificial 
em 1973 que por sua vez, posteriormente, aos torsos padronizados vendidos comercialmente hoje 
em dia. 
A sala deve possuir baixo nível de ruído para que não interfira no julgamento dos sujeitos 
de teste. Durante as avaliações é desejável que os sujeitos de teste estejam livres de influencia de 
outros sujeitos. A decoração da sala deve ser o mais natural possível, cadeiras e fones de ouvidos 
confortáveis. Pintura de cor neutra e iluminação moderada e temperatura entre 20 e 24ºC. 
A escolha do sujeito deve basear-se em sua familiaridade com o produto e na sua 
experiência em ensaios. Como regra geral, o sujeito de teste deve representar com alguma 
fidelidade o consumidor final. O numero de sujeitos está diretamente relacionado à 
representatividade dos resultados. A utilização de 25 a 50 sujeitos de teste é considerada 
apropriada para ensaios realizados com funcionários, enquanto são necessários de 75 a 100 
sujeitos de teste no caso de consumidores potenciais. 
Uma etapa de treinamento precede ao teste, sendo que o objetivo é permitir aos sujeitos de 
teste a naturalização aos procedimentos e sons utilizados na validação e ao ambiente de teste. 
Gravações ou edições mal feitas na amostra do som podem arruinar o ensaio, então se 
recomenda uma gravação com faixa dinâmica maior que 90dB. A gravação deve ser feita durante 
a utilização do produto e em ambientes com baixo nível de ruído de fundo. 
 A duração do ensaio é um fator importante, visto que a fadiga do júri tende a aumentar 
com esta. Então, o ideal é que o ensaio não seja superior a 40 minutos. A reprodução do som por 
auto-falantes pode ser realizada, porém fatores como posição do auto-falante e a resposta em 
freqüência da sala podem afetar a percepção do júri. Tais fatores são minimizados em uma 
condição de campo livre ou com a utilização de fones de ouvidos. 
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Para a utilização de fones de ouvido, é necessária cautela na apresentação de imagens aos 
sujeitos de teste. Para resultados mais autênticos, os sons devem ser reproduzidos no local em que 
foram gravados ou em ambientes de simulação ou “mock-ups” que se aproximem o máximo 
possível do ambiente real. Qualquer alteração feita com o objetivo de incrementar o contexto 
visual no qual o som é reproduzido é considerada como melhoria. Quando a reprodução do som 
no ambiente real, simuladores ou “mock-ups” for inviável, estímulos visuais como, por exemplo, 
vídeos ou figura podem controlar a expectativa dos júris, mantendo o foco destes no produto sob 
teste. 
O objetivo principal do teste de júri é obter resultados que representem a opinião dos 
consumidores. Serão citados a seguir cinco métodos de avaliação subjetiva para ensaio de júri: 
- Ordenamento ou posto de ordem: É solicitado aos sujeitos de teste que ordenem os sons 
de acordo com algum critério de avaliação. A principal vantagem deste método é de ser o de 
maior simplicidade com análises e resultados obtidos mais rapidamente. 
Uma das desvantagens deste método é que podemos concluir qual é mais ou menos 
incômodo, porém como não há informações quantitativas sobre os sons, não é possível 
quantificar diferenças entre eles. Assim, não permite correlações com parâmetros objetivos. 
- Escalas de resposta: é atribuída, pelo sujeito de teste, uma nota a cada som julgado. 
Também é um método rápido e simples de ser analisado, fornecendo uma informação 
quantitativa da diferença entre os sons, porém há uma dificuldade na padronização das escalas de 
resposta do júri. 
- Comparações pareadas: os sons são apresentados aos pares, solicitando que o julgamento 
seja baseado no par apresentado. É um método útil para a determinação de limiar. Este método 
pode ter um tempo elevado e conseqüentemente custoso já que o número de pares a serem 
avaliados cresce com o quadrado do número de sons. 
- Diferencial semântico:  a avaliação é realizada através de uma escala contendo de cinco a 
nove pontos e possuindo um par de adjetivos bipolares (antônimos). O sujeito escolhe um dos 
pontos da escala de acordo com o que melhor representa sua impressão. Diferentemente das 
comparações pareadas que se foca unicamente em um atributo dos sons, no diferencial semântico 
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essa avaliação pode ser realizada com vários atributos de uma só vez. Para um trabalho mais 
refinado, segundo De Andrade (2007) pode-se anteriormente à atribuição de pontos para os 
adjetivos, um estudo também com avaliadores a fim de se determinar quais serão os adjetivos 
escolhidos. 
- Estimativa de magnitude: o júri atribui um número a algum atributo do som. Como não existe 
limite, todos os números estarão dentro da escala. Sem padronização das respostas dos sujeitos, 
para sujeitos inexperientes é um método de difícil execução necessitando treino e pratica. 
Com um melhor conhecimento do que é e como funciona a qualidade sonora e o teste de 
júri, a ferramenta poderá ser aplicada para o estudo em questão. 
 
5.3 Coleta dos sinais de áudio 
 
Devido à indisponibilidade de um sistema de gravação binaural tipo torso, foi utilizado  um 
sistema onde um sujeito faz o papel do torso “vestindo” os microfones e se posicionando no 
ambiente de medição. Os microfones estão posicionados na parte externa de um fone de ouvido, 
um para cada lado.Vale lembrar que a posição dos microfones não deve variar entre testes, pois 
caso contrario os arquivos de áudio terão diferenças de amplitudes do sinal e direcionalidade, que 
poderão afetar as avaliações. 
O Sistema SQuadriga e BHS headset da HeadAccustics foi utilizado com freqüência de 
amostragem 48 kHz. 
Três configurações de montagem diferentes foram gravadas, engrenagem normal de 
produção, engrenagem pré tensionada montada com uma mola e engrenagem pré tensionada 
montada com duas molas. 
O sujeito de 1,70m estava posicionado no assento do motorista do veículo com as mãos no 
volante durante as gravações e o veículo por sua vez estava numa área livre de aproximadamente 
40m x 60m com paredes ao redor. Foi tomado o cuidado de se evitar outros ruídos, a não ser o do 
funcionamento do motor do veículo durante as aquisições.  
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As amostras foram coletadas utilizando o mesmo procedimento descrito no capítulo 
anterior, alguns ciclos do compressor de ar, com apenas o detalhe de que a descarga no sistema 
do veículo não esvazia o cilindro por completo apenas alivia sua pressão. Após a coleta de todas 
as configurações, as mesmas foram editadas utilizando o software Artemis para que fosse 
selecionado apenas 5 segundos da fase posterior a abertura da válvula de alívio. 
 
5.4 Avaliação dos jurados e resultados 
 
A sala escolhida para a reprodução das amostras e avaliação dos jurados foi uma sala de 
treinamentos da planta de Santo Amaro da MWM International, já que esta seria a melhor sala 
para o tal estudo, pois apresentava um ruído de fundo de 50dB(A), mensurado com um medidor 
de pressão sonora B&K,  com temperatura e acomodações agradáveis. 
Foram utilizados 33 sujeitos de teste, todos, funcionários da MWM Motores Diesel. Sendo 
que 26 eram engenheiros habituados a participar de avaliações subjetivas e 7 eram mecânicos de 
teste que também estavam habituados em avaliações subjetivas. 
Um treinamento foi realizado antes do teste da seguinte maneira: 
• Apresentado um som semelhante aos das amostras. 
• Apresentado a escala a qual deverá ser seguida para a atribuição das notas. 
• Apresentado os atributos que deverão ser julgados. 
 
Para a preparação do ensaio foi utilizada uma foto do interior da cabine do veículo 
mostrada em um notebook em frente ao avaliador enquanto os arquivos eram reproduzidos pelo 
mesmo sistema utilizado para a coleta das amostras. O método de ensaio escolhido foi o 
diferencial semântico, pois nos permite distinguir as amostras em mais de um atributo já que o 
ruído dentro da cabine não possui só uma característica evidente.  
Os atributos a serem avaliados foram escolhidos principalmente, afim de identificar  se as 
diferenças de amplitude do ruído de engrenamento encontradas no Capitulo 4 foram devido às 
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configurações do trem de engrenagens, ou mesmo se o próprio ruído de engrenamento seria 
identificado. Os atributos foram os seguintes: 
- Quieto/barulhento;  
- Cômodo/incomodo;  
- Atonal/tonal;  
-Pulsante/constante; 
Os atributos foram retirados do trabalho de DE ANDRADE (2007) 
O sujeito devia preencher para cada som a tabela da figura 5.4.1 de acordo com sua 
avaliação de cada atributo, após a apreciação das amostras de ruído 
 
Figura 5.4.1 - Tabela para avaliação dos jurados 
Os atributos quieto e barulhento visam verificar se os sujeitos de teste percebem a diferença 
de nível entre as amostras tanto devido ao ruído de batida de dentes e ao ruído de engrenamento. 
Os atributos cômodo e incômodo visam verificar a preferência dos sujeitos e teste entre as 
amostras. 
Os atributos atonal e tonal visam verificar se os sujeitos de teste percebem o ruído de 
engrenamento entre as amostras, ou seja se identificam uma freqüência especifica no ruído total.  
Os atributos pulsante e constante também servem para avaliar se é identificado certa 
inconstância no ruído devido ao ruído de batida de dentes ou uma constância no ruído devido ao 
ruído de engrenamento  
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Para a análise dos dados, a escala subjetiva foi transformada em objetiva atribuindo valores 
numéricos à mesma. Então, a escala varia de 0 a 10 com intervalos de 2,5 pontos, para cada 
divisão, da esquerda para direita. Assim, um sujeito que tenha sua impressão no atributo 
quieto/barulhento como extremamente quieto sua nota será transformada em 0 e outro que tenha 
sua impressão como médio barulhento sua nota será transformada para 7,5 e assim para os outros 
atributos também. 
Segundo Siegel (1975), podemos utilizar a estatística não paramétrica para análise do 
comportamento se as amostras forem ordinais e independentes. Estas análises são baseadas em 
testes de hipóteses, onde a hipótese nula é que as amostras são da mesma população, porém não 
pressupõe que a amostragem obedeça a uma distribuição normal. 
Como temos 3 amostras independentes de som a serem julgadas, segundo Siegel (1975), a 
prova de Kruskal-Wallis é recomendada. 
A prova de Kruskal-Wallis é útil para decidirmos se as diferenças entre as amostras são 
significativas entre as populações ou se representam apenas variações causais, que podem ser 
esperadas entre amostras da mesma população. Então, a prova baseia-se na hipótese de nulidade 
H0, de k amostras, sejam da mesma população ou populações idênticas com relação a médias. A 
prova supõe distribuição continua e mensuração ordinal. 












  ,                                           (21) 
 
onde: 
ܶ ൌ ݐ௘ଷ െ ݐ௘                                                                                                                          (22) 
e onde k é igual ao número de amostras, np é igual ao número de casos da amostra p, Pp é igual a 
soma dos postos na amostra p, ∑ indica௞௣ୀଵ  o somatório sobre todas as k amostras, te é igual ao 
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número de observações empatadas em um grupo de notas empatadas e ∑ ܶ indica o somatório 
sobre todos os grupos de empates 
Siegel (1975) resumiu a prova de Kruskal-Wallis conforme um procedimento seguindo os 
passos abaixo: 
1 – Dispor, em postos, as observações de todos os k grupos de uma única série, atribuindo-
lhes postos de 1 a N. 
2 – Determinar o valor de R (soma dos postos) para cada um dos k grupos de postos. 
3 – Se houver grande proporção de observações empatadas, é necessário calcular o valor de 
H pela equação (21). 
 4 – O método para determinar a significância do valor de H depende do tamanho de k do 
tamanho dos grupos: 
a)Se k=3 e n1,n2,n3≤5, pode-se utilizar a tabua referente as probabilidades associadas tão 
grandes quanto os valores observados de H na prova de Kruskal-Wallis. 
b)Em outros casos, a significância de um valor tão grande quanto o observado de H pode 
ser determinada mediante referencia à tabua de valores críticos de χ2, com gl=k-1 (onde gl é o 
grau de liberdade). 
5 – Se a probabilidade associada ao valor de H for inferior ao nível de significância αe 
previamente fixado, rejeitar H0 em favor de H1. 
Assim, para este estudo foi definido como grau de significância desejado um valor para αe 
de 5%. 
Então, seguindo o procedimento referido, foram atribuídos nomes aos sons reproduzidos 






SOM A – engrenagem NP 
SOM B – engrenagem pré tensionada montada com uma mola 
SOM C – engrenagem pré tensionada montada com duas molas 
Como temos 33 sujeitos avaliando cada som, então n1=n2=n3>5 e temos três sons, ou seja, 
k=3, logo gl=2, determinamos então o valor de Htabelado da tabua de valores críticos de χ2. 
Tabulando as notas e realizando a análise estatística temos os resultados conforme a Tabela  
5.4.1 
Tabela 5.4.1 – Resultados de H e suas respectivas probabilidades 
Atributos H Htabelado Probabilidade de H 
Quieto / Barulhento 1,03 5,99 0,597945 
Cômodo / Incômodo 25,62 5,99 0,000003 
Atonal / Tonal 27,31 5,99 0,000001 
Pulsante / Constante 0,09 5,99 0,954216 
 
A Tabela 5.4.1 nos mostra que nos atributos quieto / barulhento e pulsante / constante não 
foi observado diferença entre os 3 sons devido ao valor da probabilidade de H ter ficado acima do 
nível de significância previamente estabelecido. 
Já nos atributos cômodo / incômodo e atonal / tonal foi identificado um dos sons diferente 
dos outros ou os três diferentes entre si, devido ao valor da probabilidade de H ter ficado abaixo 
do nível de significância desejado. 
Para identificar qual, ou quais sons são diferentes um dos outros entre os atributos 
classificados por possuírem diferenças, outra prova estatística será utilizada, a prova U de Mann 
– Whitney que segundo Siegel(1975) é recomendada para tal análise e também se baseia na 
hipótese de nulidade e ordenação por postos. 
Siegel (1975) resumiu a prova U de Mann-Whitney conforme o seguinte procedimento: 
1 – Determinar os valores de n1 e n2. Onde n1 é o numero de casos do grupo menor e n2 o 
numero de casos do grupo maior. 
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2 – Dispor em conjunto as notas dos dois grupos, atribuindo o posto 1 a menor nota. Os 
postos variarão de 1 a N = n1+n2. Às observações empatadas atribuir a media dos postos 
correspondentes. 
3 – Determinar o valor da estatística U, seja mediante contagem, seja mediante aplicação 
das seguintes expressões: 
ܷ ൌ ݊ଵ݊ଶ ൅
௡భሺ௡భାଵሻ
ଶ
െ ܴଵ,              (23) 
ܷ ൌ ݊ଵ݊ଶ ൅
௡మሺ௡మାଵሻ
ଶ
െ ܴଶ,              (24) 
onde R1 é a soma dos postos atribuídos ao grupo cujo tamanho da amostra é  n1 e R2 é a soma dos 
postos atribuídos ao grupo cujo tamanho da amostra é  n2. 
4 – O método para determinação da significância do valor observado de U depende do 
tamanho de n2: 
a) Se n2≤8, utilizar a tábua de probabilidades associadas a valores tão pequenos quantos os 
valores de U.  Para uma prova bilateral, duplicar o valor de p exibido na tabua. 
b) Se 9≤ n2≤20, a significância de qualquer valor observado de U pode ser determinada 
mediante referencia a tábua de valores críticos de U para prova unilateral. 
c) Se n2>20, a probabilidade associada a um valor tão extremo quanto o valor observado de 
U pode ser determinada calculando-se o valor de z pela expressão 39 e testando-se este valor com 
o auxílio da tábua de probabilidades associadas a valores tão extremos quanto os valores 
observados de z na distribuição normal. Para uma prova bilateral, duplicar o valor de p da tábua. 
Se a proporção de empates é muito grande ou se o valor de p obtido está muito próximo de αe, 
aplicar a correção para empates, isto é, usar a equação (26) ao invés da equação (25) usando o 




















,                       (26) 
 
onde, 
N = n1+n2,                  (27) 
 
  ,                 (28) 
e te é o numero de observações empatadas para um dado posto. 
ΣT se obtém somando todos T’s sobre todos os grupos de observações empatadas. 
5 – Se o valor observado de U tem probabilidade associada inferior à αe, aceita H1, caso 
contrário aceita H0. 
Executando as análises estatísticas para os atributos onde foram encontradas diferenças 
entre os sons temos os resultados apresentados na Tabela 5.4.2. 
Tabela 5.4.2 – Resultados da prova U de Mann - Whitney 
SOM Cômodo / Incômodo Atonal / Tonal 
A (NP) Diferente Igual 
B (Uma mola) Diferente Igual 
C (Duas molas) Diferente Diferente 
 
Analisando os resultados da tabela 5.4.2 é possível constatar que os três sons no teste júri 
quanto ao atributo cômodo/incômodo foram considerados diferentes já no atributo atonal/tonal 
apenas o som da engrenagem montada com duas molas ficou diferente dos demais, podendo 
agora, depois destas análises avaliarmos as médias das notas atribuídas pelos jurados nos 






Tabela 5.4.3 – Médias atribuídas pelos jurados aos sons 
SOM Cômodo (0) / Incômodo (10) Atonal (0) / Tonal (10) 
A (NP) 3,9 4,2 
B (Uma mola) 6 4,2 
C (Duas molas) 7,2 7,1 
 
Da tabela 5.4.3 é possível verificar que os jurados se incomodaram mais com o ruído 
gerado pela engrenagem montada com duas molas e menos com a engrenagem NP na fase sem 
carga do compressor de ar, estando a engrenagem montada com um mola com um valor entre as 
outras duas montagens. 
O atributo atonal/tonal foi diferenciado pelo júri apenas na engrenagem montada com duas 
molas, sendo considerada mais tonal ou apresentando uma frequencia específica mais nítida que 
















6 CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 
 
 
Neste trabalho, através de três carregamentos de torque, foi possível constatar a importância 
do erro de transmissão para o ruído de engrenamento.   
As medições vibro-acústicas ajudam na identificação e conseguem quantificar o ruído de 
engrenamento com técnicas simples de pós-processamento de sinais de acelerômetros e 
microfones, e ajudaram neste trabalho a verificar a influência do erro de transmissão no seu 
resultado principal, o ruído de engrenamento. Onde os valores calculados do erro de transmissão 
e as medições convergiram para o mesmo resultado, quanto maior o valor de pico a pico do erro 
de transmissão temos também maiores vibrações e pressões sonoras nas freqüências do ruído de 
engrenamento. As freqüências encontradas nas análises do erro de transmissão foram as mesmas 
encontradas nas medições vibro-acústicas já que é a principal fonte do mesmo.   
Com os testes de júri, foi possível avaliar a percepção do ouvido humano sujeito ao ruído 
de um motor que pode apresentar níveis diferentes de ruído de engrenamento. Foi constatado que 
é perceptível a diferença, no que diz respeito ao incômodo gerado pelo ruído de engrenamento, 
nas condições em que o teste de júri foi conduzido. 
Como sugestões para trabalhos futuros podem ser realizadas medições de ruído de 
engrenamento avaliando modificações no perfil do dente da engrenagem e chegar a um ponto 
ótimo com o auxílio de um DOE (Design of Experiments).  
Podem ser utilizados também modelos matemáticos que utilizem fatores como deformações 
de eixos e mancais onde as engrenagens são montadas.  
No âmbito da qualidade sonora podem ser testados parâmetros psicoacústicos como o 
tonalness para que seja quantificado o ruído de engrenamento por meio de métricas diferentes, da 
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